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Abstrakt: 
 Bakalářská práce je zaměřena na problematiku konstrukce a uspořádání 
převodovky s vysokým převodovým poměrem. Převodovka je určena pro ruční 
utahovací techniku poháněnou pneumatickým lamelovým motorem. V první části práce 
je provedena rešerše násobičů krouticího momentu v utahovací technice. V druhé části 
se zabýváme navržením vhodného typu převodovky. V třetí části je zpracováno 
nejvhodnější řešení uspořádání převodového ustrojí do kompaktního celku. Cílem práce 




The thesis is focused on the issues of design and arrangement of gearbox with 
high gear ratio. The gearbox is designed for hand tightening technology-driven slat 
pneumatic motor. In the first part of the work search in Torque multipliers tightening 
technique is carried out. The second part deals with designing a suitable type of 
transmission. The third part contains the best solution of the structure of the 
transmission into a compact whole. The goal is to copy documents for the company 
DEPRAG CZ a.s.  
 
Klíčová slova: planetový převod, cykloidní, harmonické převodovky, utahovací 
jednotka 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
     osová vzdálenost mezi ozubenými koly    [-] 
      provozní osová vzdálenost mezi ozubenými koly x a y  [mm] 
    společná šířka zubu       [mm] 
   centrální kolo        [-] 
   základní dynamická únosnost     [N] 
    základní statická únosnost      [N] 
  
   poměrná hlavová vůle      [-] 
d  průměr čepů        [mm] 
    průměr roztečné kružnice ozubeného kola x    [mm] 
     průměr hlavové kružnice ozubeného kola x    [mm] 
     průměr patní kružnice ozubeného kola x    [mm] 
     průměr základní kružnice ozubeného kola x    [mm] 
     průměr valivé kružnice ozubeného kola x    [mm] 
   součinitel smykového tření      [-] 
    síla ve směru x       [N] 
  
   poměrná výška zubu       [-] 
     výška hlavy zubu ozubeného kola x     [mm] 
     výška paty zubu ozubeného kola x     [mm] 
   převodový poměr       [-] 
     převodový poměr mezi ozubenými koly x a y   [-] 
   
   převodový poměr mezi členem x a y při zastaveném členu z [-] 
      involuta úhlu         [-] 
    korunové kolo        [-] 
    součinitel posunutí       [-] 
    součinitel vnějších dynamických sil     [-] 
    součinitel přídavných zatížení (pro výpočet na ohyb)  [-] 
     součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů    [-] 
(pro výpočet na ohyb) 
     součinitel nerovnoměrnosti zatížení zubu po šířce    [-] 
(pro výpočet na ohyb) 
    součinitel přídavných zatížení (pro výpočet na ohyb)  [-] 
     součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů    [-] 
(pro výpočet na dotyk) 
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     součinitel nerovnoměrnosti zatížení zubu po šířce    [-] 
(pro výpočet na dotyk)  
    momentová bezpečnost      [-] 
   délka         [mm] 
    životnost ložiska       [h] 
   modul ozubení       [mm] 
    normálový modul ozubení      [mm] 
    krouticí moment na členu x      [Nm] 
     minimální hodnota příslušné veličiny    [-] 
     maximální hodnota příslušné veličiny    [-] 
    otáčky členu x       [ot/min] 
   tlak         [Pa] 
   výkon         [W] 
    rozteč         [mm] 
    poloměr ozubeného kola x      [mm] 
   unašeč         [-] 
    reakce v obecném místě x      [N] 
       mez kluzu v tahu       [MPa] 
   počet satelitů        [-] 
   plošný obsah        [mm2] 
     šířka zubu na roztečné kružnici ozubeného kola x   [mm] 
    
   poměrná šířka zubu na hlavové kružnici ozubeného kola x  [-] 
     šířka zubu na hlavové kružnici ozubeného kola x   [mm] 
    součinitel bezpečnosti proti únavovému lomu   [-] 
     součinitel statické bezpečnosti v ohybu    [-] 
    součinitel bez. proti vzniku únavového poškození boků zubů [-] 
   označení tečného směru      [-] 
   odvodová rychlost       [m/s] 
    obvodová rychlost ozubeného kola x     [m/s] 
    průřezový modul v ohybu      [mm
3
] 
    průřezový modul v krutu      [mm
3
] 
   označení členu ozubeného kola     [-] 
    jednotkové posunutí ozubeného kola    [-] 
     součinitel tvaru zubu a kontrakce napětí    [-] 
    součinitel životnosti (pro výpočet na ohyb)    [-] 
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    součinitel velikosti (pro výpočet na ohyb)    [-] 
    součinitel sklonu zubu      [-] 
    součinitel vrubové citlivosti      [-] 
    součinitel vlivu záběru profilu (pro výpočet na ohyb  [-] 
    součinitel mechanických vlastností materiálu   [-] 
    součinitel tvaru spoluzabírajících zubů    [-] 
    součinitel výchozí drsnosti boků zubů (před záběhem)   [-] 
    součinitel součtové délky dotykových křivek boků zubů  [-] 
    počet zubů ozubeného kola x      [-] 
    normálový úhel záběru      [°] 
    valivý úhel záběru       [°] 
      součinitel záběru profilu mezi x a y     [-] 
   účinnost        [-] 
    úhlová rychlost členu x      [rad
-1
] 
   Ludolfovo číslo       [-] 
    poměrné zaoblení paty zubu      [-] 
    napětí v ohybu       [MPa] 
     dovolené napětí v ohybu      [MPa] 
     dovolené napětí v tahu      [MPa] 
      redukované napětí       [MPa] 
    mezní únavové napětí      [MPa] 
    ohybové napětí v nebezpečném průřezu paty zubu   [MPa] 
       mez únavy v ohybu odpovídající bázovému počtu    [MPa] 
zatěžovacích cyklů 
      pevnost v ohybu při největším zatížení    [MPa] 
    napětí v dotyku (Hertzův tlak) ve valivém bodě   [MPa] 
     napětí v dotyku při ideálním zatížení přesných zubů  [MPa] 
       mez únavy v dotyku odpovídající bázovému počtu    [MPa] 
zatěžovacích cyklů  
       přípustné napětí v dotyku při největším zatížení silou      [MPa] 
    napětí v krutu        [MPa] 
     dovolené napětí v krutu      [MPa] 
    napětí ve smyku       [MPa] 
     dovolené napětí ve smyku      [MPa] 
   součinitel ztrát       [-] 
 
 




 Tématem této bakalářské práce je navržení vhodného uspořádání převodové 
sestavy pro ruční utahovací zařízení.  Utahovací zařízení se obecně používají 
k povolování, nebo utahování šroubových spojů matic, šroubů, svorníků, závitových 
sloupků a v jiných možných aplikacích.  
Navržená převodová sestava má být poháněna pneumatickým lamelovým 
motorem PMR 0,2B  (      ,             ,                  ). Motor 
vyrábí firma DEPRAG CZ a.s. standardně ve svém výrobním programu, mezi dalšími 
druhy pneumatických motorů. Vybrán byl pro svoji jednoduchost konstrukce a dlouhou 
životnost. Navržené převodové ústrojí musí přenést celkový výkon z motoru a 
dosáhnout výstupního krouticího momentu na výstupním členu převodu           
            . Navržené uspořádání by mohlo nahradit stávající řešení firmy 
DEPRAG CZ a.s. s výhradně jednoduchými planetovými převody. 
 Navržená převodová sestava je omezena vnějším průměrem do 110 mm a 
maximální snahou o snížení hmotnosti celkového převodu. Jeden z hlavních důvodů 
snížení celkové hmotnosti, je co nejlepší ovladatelnost a manipulovatelnost 
se zařízením. A tím by měla nabídnout potenciálnímu zákazníkovi utahovací zařízení 
s lepšími váhovými a výkonnostními parametry, než je dosavadní standard.   
V převodové sestavě má být začleněn jeden nový druh převodového 
mechanizmu z dvou navržených, které jsou v současnosti díky náročnosti výroby ještě 
nedostatečně rozšířeny. Jedná se o převodový mechanizmus používající cykloidní 
ozubení neboli cykloidní převodovku. Jako alternativní volba pro převodovou sestavu 












Bakalářská práce                                                                                                                      Libor Kubeček 
14 
 
1. NÁSOBIČE KROUTICÍHO MOMENTU 
 Násobiče krouticího momentu jsou obecně mechanizmy, které slouží 
k zvyšování vstupního krouticího momentu na požadovaný výstupní krouticí moment. 
K požadovaným hodnotám vede ale více možných technických řešení. Každý výrobce 
si určuje jaký mechanizmus je podle něho ten nejvhodnější. Při volbě mechanizmu je 
nutné brát v úvahu spoustu hledisek, jako je např. životnost určitého typu mech., 
opakovaná přesnost, přetížitelnost. Samozřejmě nejde při volbě opomenout i technické 
zázemí firmy, úroveň vývoje a situaci na trhu. Na trhu je k dostání celá řada těchto 
zařízení, které se od sebe více či méně liší svými vlastnostmi, úrovní zpracování a 
výkonovými parametry.  
 
1.1 Rozdělení podle typu pohonu 
Základní rozdělení bychom mohli provést podle typu pohonu. Na zařízení 
hnané:  
1. Ruční silou 
2. Zařízení s pohonem  
 
1.1.1 Ruční pohon 
 Násobiče hnané ruční silou jsou určeny výhradně pro občasné použití bez nároku 
na produktivitu práce. Výhradní uplatnění nalézají jako mobilní zařízení při opravách 
kol nákladních vozidel, lokomotiv nebo na jiných větších šroubových spojích kdekoliv 
jinde. Na místech bez dostatečného vybavení kompresory a třeba i elektrickou energií. 
Násobiče mohou být v provedení jako např. na Obr. 7.     
 
1.1.2 Utahovací zařízení s pohonem 
 Násobiče pro utahovací zařízení mohou být ve spoustě modifikací a to platí 
samozřejmě i o různých typech pohonů: 
1. Elektrickým motorem 
2. Pneumatickým motorem 
3. Hydromotorem 
4. Spalovacím motorem   
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Zařízení hnané z výše uvedených typů motorů patří již mezi produktivní a průmyslově 
se vyrábějící. Používají se ve výrobních a montážních linkách a jiných průmyslových 
aplikacích.   
 
1.1.2.1 Elektrický pohon 
 Je vhodný zejména pro montážní práce s malými, nebo velmi malými součástmi. 
Používá se k zabudování do automatických linek díky jeho velké přesnosti. Uplatnění 
nachází pro montážní práce s elektronickými komponenty. Vyniká velmi přesnou 
vazbou mezi motorem a řídící elektronikou. 
 
Obr. 1 Elektrický šroubovák CL [1] 
1.1.2.2 Pneumatický pohon 
 Jako pracovní medium se nejčastěji používá upravený vzduch do tlaku 6.3 bar. 
Upravený vzduch znamená zbavený nečistot a prachových částic s malým množstvím 
olejové mlhy pro mazání třecích částí v motoru. Použití jak pro zabudování do 
montážních linek tak pro mobilní práce ve výrobních a opravářských dílnách. Firma 
DEPRAG CZ a.s. používá celkem tři typy motorů a to zubové motory, turbínové 
motory a lamelové motory. 
 
Obr. 2 Pneumatický motor [8] 
1.1.2.3 Pohon hydromotorem 
 Jako pracovní medium je použit hydraulický olej, který je do motoru vháněn pod 
vysokým tlakem. Regulováním tlaku oleje můžeme dosáhnout požadovaného dotáhnutí 
spoje či povolení bez možného poškození spojovaných součástí. Rozsah regulovaného 
tlaku je od            a rozsah utahovacího momentu je              
 
 




Obr. 3 Hydraulický utahovák ATZ Kombi [2]     Obr. 4 Hydraulický utahovák ATZ Kombi aplikace [2] 
1.1.2.4 Pohon spalovacím motorem 
 Výhradní použití spalovacího motoru je u mobilní techniky, kde nejsme schopni 
zajistit jiný účinný zdroj energie pro utahovací zařízení. Spalovací motor pracuje 
s malou celkovou účinností, proto nasazujeme spalovací motor pouze v nutném případě. 
Na Obr. 5 je mobilní zatáčečka šroubů sloužící na svěrkové spoje na železničním 
svršku. Pohon zajišťuje čtyřtaktní zážehový motor Honda o výkonu 4,8 kW s elektro 
generátorem pro osvětlení a utahovací proces dvoustupňová reverzační převodovka 
spolu s utahovací hlavou. Z 200 dosahuje maximálního krouticího momentu       . 
 
Obr. 5 Zatáčečka Z 200 [3] 
1.2 Rozdělení podle typu převodu   
K realizaci je použito různých typů převodů od nejjednodušších až po 
konstrukčně a výrobně složitější. V určitých typech utahovacích zařízení je možná i 
kombinace více druhů převodových soukolí. 
 
1.2.1 Převod čelním soukolím 
 Jedná se o jeden z nejjednodušších typů mechanizmů, jak můžeme zredukovat 
krouticí moment na požadovanou výstupní hodnotu. Přesné požadované hodnoty 
můžeme dosáhnout pomocí momentového klíče po vynásobení nastavené hodnoty 
převodovým poměrem. Hlavní výhody zařízení jsou: jednoduchost, snadná obsluha a 
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pohotovost nasazení. Jako nevýhody bychom mohli uvést větší rozměry a poměrně 
špatnou ovladatelnost v menších prostorech. Na Obr. 7 je ruční násobič CDI 
s maximálním výstupním momentem       . 
 
Obr. 6 Čelní ozubení [4]                               Obr. 7 CDI Torque Multipliers [5] 
 
1.2.2 Převod šnekovým soukolím 
V tomto uvedeném příkladu na Obr. 9 se jedná už o poměrně složité a náročné 
zařízení v provedení s vlastním pohonem, který je v tomto případě realizován 
pneumatickým motorem. Jako výhody zařízení bychom mohli uvést lepší 
manipulovatelnost v menších prostorech a možnost nasazení i na jiné operace. Jedna 
z hlavních nevýhod je náročnější výroba a zvýšené nároky na údržbu. Pracovní rozsah 
použití je do závitu M10 s           (drobnější montáž součástí). 
 
Obr. 8 Šnekové soukolí [5]      Obr. 9 Pneumatický utahovák se šnekovým převodem LMK22 S002 [6]                                        
  
1.2.3 Převod planetovým soukolím  
V dnešní době nejpoužívanější řešení násobičů krouticího momentu. Je 
realizován pomocí jednoduchých planetových převodů viz Obr. 10. Základními 
součástmi převodu jsou centrální kolo, satelity, unašeč satelitů a korunové kolo. Mezi 
hlavní výhody oproti klasickým převodovkám jsou menší zástavbové rozměry, snadné 
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řazení za sebou díky koaxiální vstupní a výstupní hřídeli. Větší životnost ozubených 
kol, snadné dosažení vysokého převodového poměru v malé zástavbě. Jako nevýhody 
můžeme uvést problémy s dodržením montážních podmínek a nákladnější výrobu. Na 
Obr. 11 a 12 jsou ruční násobiče v provedení s jednoduchými planetovými převody. 
           s dvoustupňovou převodovkou a             .             
vznikne přidáním jednoho převodového modulu k           , na výstupu této 
sestavy můžeme dosahovat až             . 
 
Obr. 10 Planetové soukolí [5] 
 
Obr. 11 NMK 16-400 [7]                                         Obr. 12 NMK 78-1250 [7] 
1.2.3.1 Konstrukční řešení PUM 200A 
V této podkapitole se budeme zabývat konstrukčním řešením pneumatické 
utahovací jednotky PUM 200A, která je ve výrobním programu firmy DEPRAG CZ a.s. 
Hlavním důvodem rozboru konstrukčního řešení, je použití stejného hnacího motoru 
jako pro novou převodovou sestavu. Následné možné použití určitých podobných 
konstrukčních uzlů. Pneumatická utahovací jednotka je řešena jako stavebnicové 
(modulové) zařízení, které je možné sestavovat dle požadovaného výstupního 
krouticího momentu. U jednotky PUM 200A je možnost výběru celkem z čtyř typů 
motorů (PMR 0.2B, M2, M3, M4) různého výkonu a typu spouštění. K motoru je 
možnost dále přidat převodové moduly v rozsahu převodového poměru od           
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do           . Přetlak vzduchu v přívodním potrubí pro všechny motory se pohybuje 
v rozsahu 3 – 6 bar. Při aplikaci s častým spouštěním se nedoporučuje používat vyšší 
tlak než 4 bar z důvodu životnosti motoru. Pro dosažení požadované životnosti motorů 
je nutné do přívodního potrubí zabudovat regulátor tlaku, filtr proti nečistotám, 
odlučovač vody a olejovač pro mazání třecích ploch v motoru. [8] 
 
1.2.3.2 Schéma PUM 200A 
 Schéma možných sestavení dle katalogu výrobce firmy DEPRAG CZ a.s. 
Na obrázku 13 je patrné možné sestavení utahovacích zařízení s patřičnými 
převodovými poměry, které je možné na různých stupních docílit. 
 
  Obr. 13 Sestava PUM 200A  [8] 
Tab. 1 Technická data PUM 200A [8] 
Sestavy utahovacích jednotek PUM 200A 
Převodový modul Převodový poměr i 
AZ (VP; VSS 12; BZ) 5,33 
S+CZ 6,33 
S+CZ+DC (DP; DZ) 27,4 
AZ+AZ (VP; VSS12; BZ) 28,4 
BZ+CZ 33,7 
BZ+CZ+DC (DP; DZ) 146,1 
AZ+AZ+AZ (VP; VSS 12; BZ) 151,4 
AZ+BZ+CZ 179,8 
AZ+BZ+CZ+DC (DP; DZ) 778,71) 
1)
 Sestava se doporučuje používat při tlaku 4 bar    
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2. VOLBA VHODNÉHO TYPU PŘEVODU 
 V této kapitole je proveden rozbor jednoduché planetové převodovky, cykloidní 
a harmonické převodovky. Součástí této kapitoly je popsání principu činnosti 
jednotlivých typů převodů a výpočty převodových poměrů, včetně případných 
výrobních firem, které se výrobou určitých typů převodovek zabývají. 
 
2.1 Druhy ozubení 
 Nejpoužívanějším typem ozubení v současné době ve strojírenství je evolventní 
ozubení. Mezi další používaná ozubení patří cykloidní ozubení, která se používají díky 
náročnosti výroby zatím pouze omezeně. 
 
2.1.1 Podmínka geometrie ozubení 
 Převod ozubenými koly musí splňovat, aby záběr dvou spolu zabírajících kol byl 
plynulý a při konstantní úhlové rychlosti hnacího kola byla konstantní i úhlová rychlost 
hnaného kola. Dané podmínce vyhovují ozubení s tvarem profilu zubu evolventy a 
cykloidy. 
 







   
   
          (2.1) 
kde:   [     
  ] – úhlová rychlost hnacího kola 
  [     
  ] – úhlová rychlost hnaného kola 
   – počet zubů hnacího kola 
   – počet zubů hnaného kola 
    – krouticí moment na hnacím kole 
    – krouticí moment na hnaném kole 
  
2.2 Planetové převody 
2.2.1 Základní součásti převodu 
Planetové soukolí je tvořeno soustavou ozubených kol s unašečem dle Obr. 14. 
Centrální ozubené kolo je souosé s unašečem a centrální osou převodového 
mechanizmu. Satelity jsou volně uloženy na unašeči a v záběru mezi centrálním kolem 
a korunovým kolem. 
 
 




0-Centrální kolo, 1-Unašeč, 2-Korunové kolo, 3-Satelit 
Obr. 14 Jednoduchý planetový převod [4] 
2.2.2 Princip činnosti 
 Planetový převod můžeme obecně použít jako diferenciál s dvěma stupni 
volnosti, který umožňuje skládat nebo rozkládat pohyby do jednoho. Všechna kola 
v převodu jsou ve stálém záběru a otáčí se. Rychlostní stupně řadíme zabrzděním, nebo 
odbrzděním některé části převodu. [9] 
Převod do pomala: Při zastaveném korunovém kole, přivádíme krouticí moment na 
centrální kolo. Satelity se pak budou postupně odvalovat po vnitřním ozubení 
korunového kola a krouticí moment bude odebírán z unašeče. 
 
Přímý záběr: Všechna kola jsou v záběru. Satelity se neodvalují, ale fungují jako 
spojky mezi korunovým a centrálním kolem. 
 
Zpětný chod: Dosáhneme zabrzděním unašeče a přivedením krouticího momentu na 
centrální kolo. Satelity změní smysl otáčení a korunové kolo se bude otáčet opačným 
směrem než centrální kolo. 
 
2.2.3 Převodový poměr 
 Získáme z kinematické vazby pro planetový převod dle [9]: 
                                                          
     




                             (2.2) 
Dále rovnici upravíme na kinematickou vazbu při zastaveném korunovém kole a 
převodu do pomala: 







                     (2.3) 
Úhlovou rychlost satelitu lze vyjádřit z rovnice: 
                                                           





            (2.4) 
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Po úpravě vyjde:  
                                                         
  
  
(     )                                                 (2.5) 
kde:   [     
  ] – úhlová rychlost centrálního kola 
  [     
  ] – úhlová rychlost korunového kola 
  [     
  ] – úhlová rychlost unašeče 
  [     
  ] – úhlová rychlost satelitu 
   – počet zubů centrálního kola 
   – počet zubů korunového kola 
   – počet zubů satelitu 
 
2.2.4 Výhody a nevýhody planetového převodu 
Výhody: 
 Kratší zástavba díky souososti hnacího a hnaného hřídele 
 Vysoká účinnost i při velkých přenášených výkonech 
 Nižší hmotnost oproti normální (předlohové) převodovce 
 Kompaktní konstrukce 
 Nízké radiální zatížení ložisek centrálních členů 
Nevýhody: 
 Složitější konstrukce a vyšší požadavky na přesnost 
 Vyšší výrobní náklady 
 Omezující podmínky smontovatelnosti převodu 
 
2.2.5 Výrobci planetových převodovek 
   Firma DEPRAG CZ a.s. ve svém výrobním závodě sama disponuje strojním 
vybavením na výrobu planetových převodovek. Z tohoto důvodu zde nebude uvedena 
žádná jiná výrobní firma.     
 
2.3 Cykloidní převody 
2.3.1 Základní součásti převodu 
  Převod využívá cykloidní ozubení, které je vyrobeno na cykloidním disku. 
Korunové kolo je opatřeno nosnými válečky, přes které se přenáší výkon od 
cykloidního disku. Cykloidní disk rotuje na excentrické vačce. 
 
 




Obr. 15 Součásti cykloidního převodu [10] 
2.3.2 Princip činnosti 
 Převod využívá základ běžné planetové převodovky, ve které jsou nahrazena 
satelitní kola cykloidními disky. Přičemž unašeč je realizován vačkou, jejíž excentricita 
je shodná s ramenem původního unašeče. Cykloidní disky jsou rotačně uloženy na 
vačkách. Disky jsou používány v páru a to vždy přesazeny o 180° přesně. Výkon 
odebíráme z otvorů v cykloidních discích přes přírubu s nosnými čepy dle Obr. 16. 
 
Obr. 16 Cykloidní převod [10] 
2.3.3 Převodový poměr  
 Vychází z poměru mezi úhlovými rychlostmi klasické planetové převodovky: 




     
  
                                                      (2.6) 
Po úpravě dostaneme vztah pro převodový poměr: 





     
                                                     (2.7) 
kde:   [     
  ] – úhlová rychlost vstupního hřídele 
  [     
  ] – úhlová rychlost cykloidního disku 
   – počet zubů cykloidního kola 
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2.3.4 Výhody a nevýhody cykloidního převodu 
Výhody: 
 Dosažení vysokého převodového poměru jedním stupněm 
 Malá zástavba převodu 
 Nižší hmotnost proti normální převodovce 
 Dobrá odolnost vůči přetížení převodu 
Nevýhody: 
 Složitá konstrukce převodu 
 Vysoké výrobní náklady 
2.3.5 Výrobci cykloidních převodovek 
 Z hlediska dostupnosti byli vybráni tři výrobci cykloidních převodovek jako 
hlavní zástupci na trhu. 
 
Obr. 17 Loga firem   
2.4 Harmonické převody 
2.4.1 Základní součásti převodu 
 Harmonická převodovka se skládá ze tří základních částí dle Obr. 18.  
 
1-Generátor vln, 2-Tuhé ozubené kolo, 3-Pružné ozubené kolo 
Obr. 18 Součásti harmonického převodu [11] 
 
1-Pružné ložisko, 2-Kříž spojky, 3-Unašeč, 4-Vačka, 5-Pojistný kroužek, 6-Třecí podložka 
Obr. 19 Generátor vln [11] 
2.4.2 Princip činnosti 
 Pružné ozubené kolo s vnějším ozubením a počtem zubů o dva menší než tuhé 
ozubené kolo je deformované přes eliptický generátor vln. Zuby zapadají do zubových 
mezer v místě hlavní eliptické osy. Po úplném pootočení o 360° se pružné kolo posune 
o dva zuby proti směru otáčení generátoru vln dle Obr. 20. 
 
 




1-Nulová poloha  2-Pootočení o 90° 3-Pootočení 180°  4-Pootočení o 360° 
Obr. 20 Princip činnosti harmonické převodovky [11] 
2.4.3 Převodový poměr  
 Pro převodový poměr můžeme napsat vztah: 
                                                            
     




                                                        (2.8) 
Po úpravě při zastavení tuhého kola dostaneme vztah pro převodový poměr: 





     
                                                      (2.9) 
kde:   [      
  ] – otáčky pružného kola 
  [      
  ] – otáčky generátoru 
  [      
  ] – otáčky tuhého kola 
   – počet zubů tuhého kola 
   – počet zubů pružného kola 
2.4.4 Výhody a nevýhody harmonického převodu 
Výhody: 
 Dosažení vysokého převodového poměru jedním stupněm 
 Malá zástavba převodu 
 Nižší hmotnost i proti cykloidní převodovce 
Nevýhody: 
 Složitá konstrukce převodu 
 Vysoké výrobní náklady 
 Deformující se člen převodu 
2.4.5 Výrobci harmonických převodovek 
 Z hlediska dostupnosti byli vybráni dva výrobci harmonických převodovek jako 
hlavní zástupci na trhu. 
               www.harmonicdrive.de                         www.rrslovakia.sk 
                
Obr. 21 Loga firem   
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3. NÁVRH NOVÉ PŘEVODOVÉ SESTAVY 
 V této kapitole jsme se zabývali navržením nové převodové sestavy včetně 
výpočtu geometrických hodnot převodu. Kontrolním výpočtem a optimalizací 
navržených převodů. 
3.1 Postup návrhu konstrukčního řešení nové převodové sestavy 
 V první řadě jsme museli vzít v úvahu typ hnacího motoru a jeho momentovou a 
výkonnostní charakteristiku. Za další zvolit typ převodového soukolí s ohledem na 
maximální dané rozměry převodu. Navrhnout rozložení převodových stupňů 
s maximálním využitím materiálu jak samotného tělesa, tak ozubených kol. 
3.2 Hnací motor 
 Pro pohon nové sestavy byl zadán pneumatický lamelový motor PMR 0,2B. 
3.2.1 Motor PMR 0.2B 
 Motor je v provedení reversačním, bez vlastního mechanizmu spuštění. 
Spouštění musí být zajištěno externím rozvaděčem. Motor dosahuje maximálního 
výkonu 0,36 kW a maximálního krouticího momentu 0,34 Nm. Volnoběžné otáčky 
motoru dosahují                  ).  Výstupní hřídel motoru je opatřen ozubením 
s parametry z = 9 a m = 0,8. [8] 
 
Obr. 22 Motor PMR 0.2B [8] 
 
Obr. 23 Charakteristika motoru PMR 0.2B [8] 
Na charakteristice motoru je patrný průběh výkonu a krouticího momentu, který bylo 
nutné uvažovat při návrhu nové převodové sestavy jako výchozí zatížení celého 
převodového ústrojí.  
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3.3 Volba typu převodu 
 Za vstupní hodnotu krouticího momentu bylo při návrhu považováno    
             při maximálním výkonu motoru a otáčkách                . 
Nová převodová sestava měla být navržena jako kombinace jednoduchých planetových 
převodů s harmonickou nebo cykloidní převodovkou. Nejprve jsme potřebovali vybrat 
vhodný typ od každého druhu převodovky a porovnat je mezi sebou, abychom mohli 
zvolit pro danou aplikaci tu nejvhodnější. Jako základní vstupní parametry pro výběr 
byl maximální zástavbový průměr      , maximální možný výstupní krouticí 
moment dané převodovky, celkovou hmotnost převodové sestavy a maximální 
převodový poměr. 
3.3.1 Cykloidní převodovka  
Cykloidní převodovka odpovídající požadovaným zástavbovým rozměrům byla 
vybrána od firmy SPINEA s.r.o. typ:                    s rozměrovými a 
výkonnostními parametry dle přílohy 1. 
3.3.2 Harmonická převodovka  
 Harmonická převodovka odpovídající stejným požadavkům byla vybrána od 
firmy Harmonic Drive AG a to typ:                    s rozměrovými a 
výkonnostními parametry dle přílohy 2. 
3.3.3 Porovnání harmonické a cykloidní převodovky 
 V tab. 2 jsou vypsány a seřazeny základní výkonnostní parametry pro vybrané 
převodovky. Z tabulky hodnot nám jasně vyplívá, že harmonická převodovka ve 
zvýšené únosností variantě převyšuje cykloidní převodovku ve všech základních 
požadovaných parametrech. Pro správnou volbu typu převodovky je nutné vzít ještě 
v úvahu zástavbové možnosti a připojovací rozměry. Cykloidní převodovka je 
konstruována jako ložiskový reduktor, tudíž není zapotřebí žádné další uložení 
vstupního ani výstupního hřídele. Oproti tomu harmonická převodovka je dodávána bez 
uložení pružného kola a generátoru vln, který se musí vyrobit v nových tělesech 
sestavy. Tento nedostatek s sebou přináší prodražení výroby a zvýšenou náročnost na 
montáž samotného převodu. S přihlédnutím k hlavním požadavkům na maximální 
výstupní krouticí moment a celkovou náročnost aplikace zvolíme pro novou 
převodovou sestavu harmonickou převodovku                   .  
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Tab. 2 Porovnání Harmonické a cykloidní převodovky 
  Harmonická převodovka Cykloidní převodovka 
Převodový poměr i 160 135 
Jmenovitý výstupní moment 178 Nm 122 Nm 
Maximální průměrný moment 281 Nm 244 Nm 
Limit pro opakovaný špičkový 
moment 484 Nm - 
Maximální havarijní moment 892 Nm 610 Nm 
Maximální vstupní otáčky za 
minutu 4800 4500 
Hmotnost převodové sestavy 0,89 Kg 3,76 Kg 
 
3.4 Návrh převodových poměrů 
 V této podkapitole bylo provedeno navržení rozložení převodových stupňů k již 
známé harmonické převodovce. Z parametrů harmonické převodovky bylo patrné, že 
nemůžeme připojit převodovku přímo za hnací motor sestavy z důvodu maximálních 
vstupních otáček do harmonické převodovky. Jako první stupeň převodové sestavy 
proto byl zvolen jednoduchý planetový převod se zatím blíže neurčeným převodovým 
poměrem. První převodový stupeň jsme mohli určit až po doplnění podmínek pro tento 
převod. Předpokládaný rozsah převodu od       až 10. 
Dle rovnice (2.1) můžeme psát: 
      
   
   
 
    
    
         
Podle velikosti teoretického převodového poměru je patrné, že k dosažení tak 
velkého převodu, jsme museli přidat další výstupní převodové stupně. Byl proveden 
předběžný odhad s přidáním dvou planetových převodů na výstup za harmonickou 













Harmonická převodovka           










Obr. 24 Schéma nové převodové sestavy 
Pro dosažení požadovaného krouticího momentu na výstupu z převodové 
sestavy jsme museli zvýšit teoretický převodový poměr o celkovou účinnost převodové 
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sestavy. Pro výpočet celkové účinnosti nebyli v dané chvíli žádné podklady, proto jsme 
se účinnosti pokusili přiblížit odhadem. Z grafu účinnosti harmonické převodovky jsme 
předpokládali        . U planetových převodů předpokládáme účinnosti        . 
Výpočet teoretické účinnosti a praktického převodového poměru: 
                                (3.1) 
      
   
   
 
 
       
 
    
    
 
 
     
              (3.2) 
U nově navržené převodové sestavy jsme se pokusili dosáhnout praktického 
převodového poměru. Nejprve jsme však museli určit omezující podmínky pro počty 
zubů ozubených kol planetových převodů. Doporučená podmínka firmy DEPRAG CZ 
a.s. na použití ozubení s modulem        z hlediska výrobních možností. Převody 
jsou omezeny maximálním průměrem tělesa 110 mm. 
Podmínka pro průměr patní kružnice: 
                           (3.3) 
Dále jsme uvedli podmínku pro roztečnou kružnici korunových kol: 
                              (3.4) 
Z maximálního roztečného průměru byl vypočten možný počet zubů korunových kol: 
     
    
 
                  (3.5) 
Další omezující podmínky byli průměry hřídelů centrálních kol převodů, které jsou u 
každého z převodových stupňů různé. S výpočtem krouticích momentů jsme 
postupovali od výstupu z harmonické převodovky. Jako hodnotu maximálního 
špičkového momentu bylo zvoleno           . Z uvedené hodnoty krouticího 
momentu byl dále vypočítán minimální průměr        ozubeného kola: 
      √
    
    
 
 √
         
      
 
             (3.6) 
Výpočet minimálního počtu zubů na centrálním kole: 
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3.4.1 Návrh počtu zubů pl. převodu 2 
 Nyní již byl zvolen počet zubů centrálního a korunového kola. Následně byly 
dopočítány počty zubů satelitů. Počet satelitů, kontrola podmínky smontovatelnosti a 
vypočet převodového poměru byl proveden dle [9]. 
 Volíme:      ,        
   
      
 
            (3.8) 
  
     
      
      
 
     
             (3.9) 
Volíme     
Podmínka smontovatelnosti: 
 
      
 
      (kde N je celé číslo)      (3.10) 
Dle rovnice (2.3) můžeme psát vztah pro převodový poměr:                                                 
       
  
  
       ̅                                                  
3.4.2 Návrh počtu zubů pl. převodu 3 
 U návrhu počtu zubu centrálního kola bylo postupováno stejným způsobem jako 
v předešlém případě pouze s vyšším vstupním krouticím momentem.  
Dle rovnice (3.6) a (3.7) můžeme psát: 
      √
          
    
 
         
     
          
 
      
Volíme:      ,        
Dle rovnice (3.8) vypočítáme počet zubů satelitů: 
      
Dle rovnice (3.9) vypočítáme možný počet satelitů: 
       
Volíme     
Zkontrolujeme podmínku smontovatelnosti dle (3.10):  
 
      
 
       
Převodový poměr dle (2.3): 
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3.4.3 Návrh počtu zubů pl. převodu 1 
 Pro návrh počtu zubů planetového převodu 1 jsme vycházeli z celkového 
převodu       a požadovaného vstupu od motoru      a       . 
        
     
              
 
       
         ̅    
           (3.11) 
Dále pomocí rovnice (2.3) vypočítáme přibližný počet zubů korunového kola: 
     (        )       
Volíme        
Dle rovnice (3.8) vypočítáme počet zubů satelitů: 
   
      
 
    
Dle rovnice (3.9) vypočítáme možný počet satelitů: 
       
Volíme     
Zkontrolujeme podmínku smontovatelnosti dle (3.10): 
 
      
 
       
Převodový poměr dle (2.3): 
             ̅̅̅̅  
 
3.4.4 Výpočet celkového převodového poměru 
 Nyní již mohl být vypočítán celkový převodový poměr navržené sestavy.  
                                           (3.12) 
 
3.5 Výpočet geometrických hodnot pl. převodů 
 Dle uvedených vzorců byly vypočítány základní geometrické rozměry 
planetových převodů [9] a [13]. Následná optimalizace a pevnostní kontrola ozubení 
byla provedena ve výpočtovém softwaru  MITCalc. MITCalc je univerzální výpočtový 
software sloužící ke všem běžným výpočtovým operacím v konstruktérské praxi. Tento 
software má možnost navržení planetových převodů přímo pomocí zadaných vstupních 
parametrů. Výpočtové zprávy planetových převodů z MITCalcu jsou v přílohách 3-5.  
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3.5.1 Vzorce pro výpočet geometrických rozměrů  
skutečná vzdálenost os     zadána (volena)  
úhel profilu         (normalizovaný)  
teoretická vzdálenost os  a   
(     )
 
    (3.13) 
čelní modul          
  
    
    (3.14) 
rozteč                   (3.15) 
základní rozteč                   (3.16) 
výška hlavy zubu           
        (3.17) 
výška paty zubu         (  
    
 )      (3.18) 
provozní úhel záběru               
       
   
   (3.19) 
involuta úhlu                         (3.20) 
průměr roztečné kružnice             (3.21) 
průměr hlavové kružnice                           (3.22) 
průměr patní kružnice                      (3.23) 
průměr základní kružnice                  (3.24) 
průměr valivé kružnice        
    
(   )
    (3.25) 
minimální korekce               
  
        
      
   (3.26) 
součet jednotkových posunutí       
     
      
 (           ) (3.27) 
součinitel posunutí       
     
 
         (3.28) 
součinitel trvání záběru        
√   
     
  √   
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3.5.2 Výpočet rozměrů planetového převodu 1 
Tab. 3 Geometrické hodnoty planetového převodu 1 
Základní parametry planetového převodu 
  centrální kolo satelit korunové kolo 
počet zubů 9 25 -59 
 
   ,             ,             
    
   ,       
      ,       
       
        ,                  
            ,                  
                             
                                       
                                       
                              
                              
                                                      
                                  
                            
                              
                          
  roztečný průměr čepů unašeče:           
                           
 
3.5.3 Výpočet rozměrů planetového převodu 2 
Tab. 4 Geometrické hodnoty planetového převodu 2 
Základní parametry planetového převodu 
  centrální kolo satelit korunové kolo 
počet zubů 15 23 -61 
 
   ,              ,             
    
   ,       
      ,       
      ,      
        ,                  
            ,                  
                              
                                      
                                       
                                
                                
                                                       
                                  
                            
                              
                          
  roztečný průměr čepů unašeče:           
        1,270            
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3.5.4 Výpočet rozměrů planetového převodu 3 
Tab. 5 Geometrické hodnoty planetového převodu 3 
Základní parametry planetového převodu 
  centrální kolo satelit korunové kolo 
počet zubů 25 17 -59 
 
   ,              ,             
    
   ,       
      ,       
       
        ,                  
            ,                  
                               
                                        
                                       
                                  
                                
                                        
                                   
                            
                              
                          
  roztečný průměr čepů unašeče:           
                        
3.5.5 Výpočet otáček a rychlostních poměrů ozubení 
 Výpočet otáček a rychlostních poměrů ozubení provedeme dle [9]. 












otáčky naprázdno                
←                                                             ← 
←                                                             ← 
←                             -                  ← 
←                         -             ← 
←                           -              ← 
otáčky při maximálním výkonu n=10000 ot/min 
←                                                             ← 
←                                                            ← 
←                             -                  ← 
←                         -             ← 
←                           -              ← 
 
Obvodová rychlost                 (3.30) 
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3.6 Výpočet celkové účinnosti převodu 
 V této podkapitole byla vypočítána celková účinnost převodové sestavy pomocí 
dílčích účinností planetových převodů. Pro výpočet planetového soukolí byla použita 
ztráta v porovnávacím převodu (zastavený unašeč). Hodnota účinnosti pro harmonickou 
převodovku byla převzata z grafu účinnosti dle přílohy 2. Hodnota účinnosti pro 
harmonickou převodovku je tedy        . Při výpočtu celkové účinnosti jsme 
vycházeli z konstantních součinitelů ztrát, i když ve skutečnosti konstantní nejsou a 
mění se s provozním zatížením. Tudíž i účinnost bude při různých provozních 
podmínkách odlišná od námi vypočítaných hodnot. 
3.6.1 Výpočet účinnosti pl. převodu 1 
 Pro případ toku výkonu z centrálního kola přes satelity na unašeč můžeme 
použít vzorců dle [4]: 
Ztráty pro přímé ozubení: 






)                   (3.31) 
kde:   ,   - počet zubů 
 - součinitel v záběru 
 - součinitel tření 
 -přenášený výkon 
Znaménko ( ) pro vnější ozubení, ( ) pro vnitřní ozubení 
                         (3.32) 
   
  
  
     ̅̅̅̅          (3.33) 
    
     
(    )
 ̇                 (3.34) 
Z vypočítaného ztrátového výkonu můžeme určit účinnost převodu: 
          
3.6.2 Výpočet účinnosti pl. převodu 2 
 Výpočet byl proveden dle předchozího postupu: 
   
  
  
      
    
     
(    )
 ̇          
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3.6.3 Výpočet účinnosti pl. převodu 3 
Výpočet byl proveden dle předchozího postupu: 
   
  
  
      
    
     
(    )
 ̇          
          
3.6.4 Výpočet celkové účinnosti 
Celková účinnost převodu dle (3.1): 
                                
3.7 Výpočet výstupního krouticího momentu 
Výpočet výstupního krouticího momentu dle upravené rovnice (3.2): 
                                5031    
Uvedená hodnota výstupního krouticího momentu odpovídá požadované hodnotě. Tudíž 
můžeme konstatovat, že převodový poměr je dostatečný a vyhovuje zadání. 
3.8 Výpočet životnosti harmonické převodovky 
 Výpočet životnosti byl proveden dle vzorců uvedených v katalogu firmy 
Harmonic Drive AG [12]. Pro výpočet bylo nutné nejdříve určit průběh výstupních 
momentů z harmonické převodovky. Pro tento průběh, ale nebyly k dispozici žádné 
změřené, nebo jinak ověřené hodnoty z praxe. Pro určení hodnot momentů jsme 
postupovali dle vzorového příkladu s omezením rozsahu hodnot na předpokládaný 
průběh momentového zatížení převodu.   
Pro výpočet hodnoty momentu   budeme postupovat dle upravené rovnice (3.2): 
                             
Volíme hodnotu          
Dále s přihlédnutím k předpokládanému průběhu volíme hodnoty momentu dle tab. 7. 
Tab. 7 Výstupní krouticí momenty 
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Výpočet průměrného výstupního momentu: 
    √
|    
 |    |    
 |    |    
 |   
|  |    |  |    |  |   
 
             (3.35) 
                             (3.36) 
Výpočet průměrných výstupních otáček: 
        
|  |    |  |    |  |   
        
                  (3.37) 
Výpočet průměrných vstupních otáček: 
                                   (3.38) 
                                 (pro plastické mazivo)  (3.39) 
Kontrola maximálních vstupních otáček dle tab. 6: 
                                 (pro plastické mazivo)  (3.40) 
Kontrola maximálních výstupních momentů: 
                              (3.41) 
                          (3.42) 
Výpočet povolených maximálních momentů: 
      
     
  
       
  
    
             (3.43) 
Výpočet životnosti: 
    
                   
    
 (
   
     
)
 
  28601 h     (3.44) 
3.9 Pevnostní výpočet ozubení 
 Pro pevnostní výpočet ozubení jsme vycházeli z požadovaného výstupního 
momentu, který byl navýšen o zvolenou momentovou bezpečnost. Výpočet byl 
proveden zjednodušeně dle ČSN 01 4686 [14]. V textu je uveden kontrolní výpočet 
planetového ozubení 3. Další výpočty planetových ozubení 2 a 1 dle přílohy 6 a 7.   
3.9.1 Výpočet zatěžujících sil v ozubení pl. převodu 3 
Momentovou bezpečnost volíme:        
Výpočet krouticího momentu na výstupním unášeči   : 
                                  (3.45) 
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             (3.46) 
Výpočet sil: 
                   
  
 
               (3.47) 
                            (3.48) 
     
  
     
                 (3.49) 
 
Obr. 25 Silové poměry planetového soukolí [9] 
3.9.2 Kontrolní výpočet ozubení planetového převodu 3  
Centrální kolo 1:                                                          Satelit 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
Zuby:      cementované, kalené, broušené       
Tvrdost                                                                               
       
                                
         
                                                        
                                                                        
Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
          √              (3.50) 
                √
  
       
    
     
   
       (3.51) 
ZE = 190 [ MPa ] ZH = 2,24 Zε = 0,96 KA = 1  KHβ = 1,35                                 
KHα. KHv = 1          (3.52) 
KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 1,35                                       (3.53)               
ZR = 1,0 SHmin = 1,1 
      
     
      
     
 
       
   
                (3.54) 
                   √
       
           
 
      
    
            
           √                 
          - NEVYHOVUJE 
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Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
          √
     
  
              (3.55) 
          = 4.VHV = 4.650 = 2600 MPa      (3.56) 
Ft1 = Ft . KAS          (3.57) 
KAS = 1,5(>KA) 
          √
        
  
        (3.58) 
              √                          - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
   
  
     
                               (3.59) 
                             (3.60) 
       
   
  
             (3.61) 
            
      
       
 
     
 
   
   
                (3.62) 
    
       
        
                                  - NEVYHOVUJE 
    
       
        
                                  - NEVYHOVUJE 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
            
   
  
               (3.63) 
                          (3.64) 
                                                       (3.65) 
              
     
  
                                          
                                                
                - VYHOVUJE 
                - VYHOVUJE 
Satelit 1:                                                          Korunové kolo 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
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Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
ZE = 190 [ MPa ] ZH = 2,24 Zε = 0,96 KA = 1  KHβ = 1,32                                
KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 1,32                                       
ZR = 1,0 SHmin = 1,1 
      
     
      
     
                 
                   √
       
         
 
      
    
            
           √                 
          - NEVYHOVUJE 
Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
         = 4.VHV = 4.650 = 2600 MPa       
KAS = 1,5(>KA) 
              √                         - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
                            
       
   
  
              
      
       
 
     
 
   
   
                
    
       
        
                                  - NEVYHOVUJE 
    
       
        
                                - VYHOVUJE 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
            
   
  
                
                                                        
              
     
  
                                          
                                               
                - VYHOVUJE 
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3.9.3 Závěr k pevnostním výpočtům ozubení 
 Z vypočtených hodnot napětí jednotlivých převodů je patrné, že planetový 
převod 2 a 3 není navržen s dostatečnou životností. Tudíž by mohlo docházet k brzkému 
poškození boků zubů, popřípadě až k vylomení zubů.  Když ale vezmeme v úvahu 
předpokládaný průběh utahovacího procesu, ve kterém se k maximální hodnotě 
krouticího momentu přiblížíme až v závěru utahovacího, nebo počátku povolovacího 
procesu. Nedá se s určitostí o životnosti rozhodnout. Průběh samotného utažení a 
povolení se všemi okolními faktory je velice složitý a určení zda převodová sestava 
daný pracovní režim vydrží, ponecháme až do provedení kontrolních zkoušek celého 
zařízení, kterému musí být sestava podrobena. 
3.10 Kontrolní výpočet ložisek   
 Pro kontrolu ložisek byla zvolna jehlová ložiska uložení satelitů v planetových 
převodech 1 a 2. Uložení satelitů u třetího planetového převodu je pouze kluzně na 
kalených čepech. Radiální kuličková ložiska uložení unašečů kontrolovat nebudeme, 
protože v nich teoreticky nevznikají žádné radiální ani axiální síly. 
3.10.1 Kontrolní výpočet ložisek pl. převodu 1  
 Výpočet byl proveden při maximálním výkonu motoru a zatížení ložiska.  
Ložisko: K 5x8x8 TN  
             statistická únosnost             dynamická únosnost 
                    
  
 
  – pro jehlová ložiska 






    




                      (3.66) 
     
      
 
    
  
            
         
  78678 h      (3.67) 
3.10.2 Kontrolní výpočet ložisek pl. převodu 2  
 Kontrolní výpočet byl proveden dle předchozích vzorců (3.66) a (3.67) při 
maximálním výkonu motoru a zatížení ložiska.  
Ložisko 2x  K 16x24x20  
              statistická únosnost              dynamická únosnost 
                      
  
 
  – pro jehlová ložiska 
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  55303 h     
3.10.3 Závěr k výpočtu ložisek 
 Dle uvedených životností je patrné, že ložiska jsou dostatečně naddimenzována 
a přenesou dané zatížení.  
3.11 Návrh uložení korunového kola pl. převodu 2 
 Korunové kolo druhého planetového převodu (dle Obr. 26 se jedná o těleso 2) je 
uloženo do tělesa 3 s minimálním přesahem     ⁄ . Pro zajištění tělesa 2 a přenesení 
krouticího momentu korunového kola byly zvoleny stavěcí šrouby  M6x0,75x6 (12.9). 
Stavěcí šrouby zajistíme pomocí montážního lepidla Loctite (272). 
Výpočet celkové tečné síly: 
       
     
  
 
     
                 (3.68) 
Bylo zvoleno celkem 6 stavěcích šroubů: 
   
      
  
   
 
 
                    (3.69) 
 
3.12 Volba zajištění tělesa 3 
 Po dokončení celkové montáže veškerého soukolí je nutné zajistit těleso 3 proti 
povolení od tělesa 4 a příruby 2 dle Obr. 26. Povolení hrozí při otáčkách, když reakce 
z tělesa 3 působí proti směru montážních závitů na tělesech s ním spojených. Částečné 
zajištění a utěsnění provedeme pomocí montážního lepidla Loctite (272). Pro úplné 
zafixování byly zvoleny stavěcí šrouby.  
 
3.12.1 Spojení tělesa 3 a tělesa 4 
 Pro úplné zafixování těles vůči sobě byly zvoleny stavěcí šrouby se závitem 
M8x1x14 (12.9). Výpočet momentu zvýšený o bezpečnost jsme již provedli dříve. Nyní 
vypočítáme nutný počet stavěcích šroubů pro bezpečné zajištění těles. 
Výpočet celkové tečné síly: 
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Bylo zvoleno celkem 10 stavěcích šroubů, výpočet dle (3.69): 
   
      
   
   
 
 
               
3.12.2 Spojení tělesa 3 a příruby 2 
 V tomto případě jsme postupovali obdobně pouze s jinou hodnotou krouticího 
momentu. Za hodnotu krouticího momentu byla považována         , která je 
maximální výstupní z harmonické převodovky.  
Výpočet celkové tečné síly: 
       
    
  
        
Byly zvoleny celkem 4 kusy stavěcích šroubů, výpočet dle (3.69): 
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4. PEVNOSTNÍ ANALÝZY VYBRANÝCH SOUČÁSTÍ 
 K vytvoření 3D modelu celé sestavy včetně všech dílů, byl použit software 
Pro/ENGINEER WF5. Pevnostní analýzy byly provedeny metodou konečných prvků 
v softwaru Pro/MECHANICA. 
 
4.1 Volba kontrolovaných součástí    
 Pevnostní analýze jsme podrobily celkem dva díly z celé sestavy. Výstupní 
unašeč 3 se zakončením na vnější čtyřhran dle Obr. 26. Druhá součást kontrolovaná 
pevnostní analýzou byla dle téhož obrázku unašeč 2 (modrý díl). Důvod provedení 
pevnostních analýz u výše zmíněných součástí, je největší namáhání součástí krouticím 
momentem. Z čehož vyplynuly možné obavy o správné na dimenzování daných 
součástí. 
 
4.2 Kontrola výstupního unašeče 3 
 Kontrola výstupního unašeče 3 byla provedena jako sestava s čepy a satelity. 
Takto vytvořená sestava lépe odpovídá skutečnosti, než kdybychom zatěžovali samotný 
výstupní unašeč. Satelity jsme nahradili dutými válečky s vnějším průměrem 
odpovídající patní kružnici satelitu, abychom zjednodušili celý výpočet. Po převedení 
již hotového modelu z prostředí objemového modeláře Pro/ENGINEER do prostřední 
výpočtového Pro/MECHANICA. Bylo nejdříve nutno nadefinovat nový cylindrický 
souřadný systém, který bude použit pro okrajové podmínky. Následně jsme rozdělili 
potřebné plochy pomocí funkce „surface region“ dle umístění ložisek a zatěžujících sil. 
Zadání okrajových podmínek a zatěžujících sil bylo provedeno dle Obr. 27. Zatěžující 
síly vycházejí z výpočtu reakce mezi unašeči a satelity vztah (3.46). Po přiřazení 
materiálových vlastností jsme nadefinovali statickou analýzu s uvedenými okrajovými 
podmínkami a spustili výpočet. Grafický výstup výpočtu dle Obr. 28 a 29.  
 
 




Obr. 27 Okrajové podmínky a zatížení unašeče 3 
 
Obr. 28 Napětí v unašeči 3 podle hypotézy HMH v MPa 
 
 
Obr. 29 Řez unašečem 3 s napětím podle hypotézy HMH v MPa 
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4.3 Kontrola unašeče pl. převodu 2 
 Kontrola unašeče planetového převodu 2 byla provedena také jako sestava. 
Z důvodů lepších výsledků blížících se skutečnosti. Sestava byla složena z unašeče 2 a 
čepu 2. V tomto případě nelze přidat do sestavy satelity, jelikož jsou uloženy na 
jehlových ložiskách. Po převedení modelu do prostředí výpočtů Pro/MECHANICA, 
jsme nadefinovali nový cylindrický souřadný systém, který byl použit k okrajové 
podmínce uložení ložiska. Pro rozdělení nosných ploch čepů satelitů jsme, použili 
funkci „surface region“. Místo definice okrajové podmínky na boky zubů, byly 
podmínky pro zuby nahrazeny pevnou vazbou na patní průměr ozubení. Výpočet 
samotného ozubení byl již proveden dříve, tudíž jsme mohli předpokládat, že se 
nedopustíme velké odchylky od skutečnosti. Zadání okrajových podmínek a 
zatěžujících sil byl proveden dle Obr. 30. Po přiřazení materiálových vlastností byla 
nadefinována a spuštěna statická analýza. Grafický výstup výpočtu dle Obr. 31 a 32. 
 
Obr. 30 Okrajové podmínky a zatížení unašeče 2 
 
Obr. 31 Napětí v unašeči 2 podle hypotézy HMH v MPa 
 
 




Obr. 32 Řez unašečem 2 s napětím podle hypotézy HMH v MPa 
4.4 Závěr k pevnostním analýzám 
 Na obrázcích 28 a 29 výstupního unašeče 3 si můžeme prohlédnout průběh 
napětí, které je vyvoláno od působících sil. Maximální hodnoty         jsou na 
okrajích podmínky, kde je ukončení unašeče čtyřhranem. Zde jsme podobné zvýšení 
hodnot předpokládali. Další očekávaná místa se zvýšenou koncentrací napětí jsou 
přechody mezi nosnými čepy a tělesem unašeče, kde se jedná o stejný případ 
koncentrace napětí. Tudíž se tím nebudeme příliš znepokojovat při hodnocení celé 
součásti. Ostatní hodnoty napětí již budou odpovídat skutečnosti a je zapotřebí věnovat 
více pozornosti při hodnocení těchto úseků. V celé sestavě pak napětí dosahuje 
maximálních hodnot okolo       . Hodnota maximálního napětí je poměrně vysoká, 
ale když vezmeme v úvahu, že jsme zatěžovali součást silami vyvolanými od 
maximálního krouticího momentu zvýšeného o bezpečnost. Ve skutečnosti, ale v praxi 
k tak vysokému zatížení vůbec nemusí dojít. A s ohledem na praktické poznatky, že 
daný výstupní čtyrhran je běžně používán v tomto rozsahu hodnot, můžeme konstatovat, 
že výstupní sestava zatížení přenese s minimální bezpečností. 
 Na obrázcích 31 a 32 druhého unašeče můžeme pozorovat stejný případ 
koncentrace napětí okolo okrajové podmínky, kde máme unašeč pevně uchycený za 
patní průměr ozubení. Zde dosahuje maximální hodnota napětí 766   . Další zvýšená 
koncentrace napětí je v přechodech mezi čepy a unašečem. V celé sestavě pak napětí 
dosahuje maximálních hodnot okolo       , což nepřesahuje povolené hodnoty 









Bakalářská práce byla zpracována na téma „Násobič krouticího momentu“.  
Jednalo se o násobič krouticího momentu určený pro utahovací jednotky poháněné 
pneumatickým lamelovým motorem. Práce byla rozdělena do tří základních částí. 
V první části byla provedena rešerše násobičů krouticího momentu. V druhé části jsme 
se zabývali popisem a navržením typu vhodného převodu. V třetí části je zpracováno 
navržení nové převodové sestavy. 
  V první části bylo provedeno základní rozdělením násobičů krouticího 
momentu nejdříve dle typu pohonu a dále dle typu převodového mechanizmu. Krátce 
jsme se věnovali stávajícímu řešení firmy DEPRAG CZ a.s. 
Druhá část se blíže zabývala navrženými typy převodovek a to: jednoduchými 
planetovými převody, cykloidními a harmonickými převody. U uvedených typů 
převodů byly popsány základní součásti převodů a základní principy činnosti. Dále jsme 
se zabývali výpočtem převodového poměru u každého typu. Následně byly zhodnoceny 
výhody a nevýhody určitých typů převodů. U cykloidní a harmonické převodovky byli 
uvedeni hlavní zástupci na trhu s těmito převodovkami.   
 V třetí a hlavní části bylo provedeno navržení nové převodové sestavy. V této 
části byl nejdříve popsán hnací motor s výkonnostními parametry. Pro novou 
převodovou sestavu byla na základě uvedeného porovnání vybrána harmonická 
převodovka od firmy Harmonic Drive AG. Dále byl navržen počet převodových stupňů 
s ohledem na omezující zástavbové parametry, aby bylo dosaženo celkového 
převodového poměru. Po určení převodových stupňů byl proveden výpočet 
geometrických hodnot ozubených kol, který byl dále optimalizován ve výpočtovém 
softwaru MITCalc. Dále byly provedeny výpočty účinnosti celé sestavy s výpočtem 
předpokládané životnosti harmonické převodovky. Následně byly provedeny kontrolní 
výpočty ložisek a spojení součástí celého tělesa.  
Převodová sestava byla navržena jako čtyřstupňový reduktor. Na výstupní straně 
byly navrženy dva planetové převody, které navazují na výstup z harmonické 
převodovky. Před harmonickou převodovkou byl vložen jeden stupeň tvořený 
jednoduchou planetovou převodovkou.  Toto rozložení převodů bylo podřízeno 
možnostem harmonické převodovky, která má omezení v maximálních vstupních 
otáčkách. Na výstupní straně z převodové sestavy je těleso 4 opatřeno evolventním 
drážkováním pro zachycení celkové reakce při utahovacím procesu.                
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Kombinací uvedených převodů bylo dosaženo kompaktní převodové sestavy, která 
splňuje základní požadované parametry na zástavbový průměr a požadovaný výstupní 
krouticí moment.   
 V závěru práce byly provedeny kontrolní výpočty vybraných součástí 
planetových převodů pomocí pevnostní analýzy v softwaru Pro/MECHANICA. 
Z těchto vybraných analýz je patné jak jsou dané součásti nadimenzovány a jak se 
mohou ukázat v praxi rizikové. 
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Výpočet zatěžujících sil v ozubení pl. převodu 2 
 Pro výpočet krouticího momentu na výstupním unašeči z planetového převodu 2 byla použita 
upravená rovnice (3.2). 
                                        




   
    
             
  
 
         
Kontrolní výpočet ozubení planetového převodu 2 
 Kontrolní výpočet ozubení byl proveden dle rovnic (3.50)   (3.65). 
Centrální kolo 1:                                                          Satelit 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
Zuby:      cementované, kalené, broušené       
Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 1,33                                         
                     
                
               
          - NEVYHOVUJE 
Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
          = 2600 MPa       
KAS = 1,5(>KA) 
                          - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
                        
                    
                - NEVYHOVUJE 
                   - VYHOVUJE 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
                  
                                         - VYHOVUJE 








Satelit 1:                                                          Korunové kolo 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
Zuby:      cementované, kalené, broušené       
Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
ZE = 190 [ MPa ] KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 1,17         
                     
                
                         - VYHOVUJE 
Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
          = 2600 MPa KAS = 1,5(>KA) 
                          - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
                           
                     
                    - VYHOVUJE 
                   - VYHOVUJE 
 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
                   
                                          - VYHOVUJE 








Výpočet zatěžujících sil v ozubení pl. převodu 1 
 Pro určení krouticího momentu na výstupním unašeči bylo postupováno stejně, jako v předchozím 
případě planetového převodu 2. 
                         




   
    
           
  
 
       
Kontrolní výpočet planetového ozubení 1  
 Kontrolní výpočet ozubení provedeme dle rovnic (3.50)   (3.65). 
Centrální kolo 1:                                                          Satelit 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
Zuby:      cementované, kalené, broušené       
Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 2,01                                         
                     
               
              
          - VYHOVUJE 
Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
          = 2600 MPa       
KAS = 1,5(>KA) 
                         - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
                        
                     
                  - VYHOVUJE 
                  - VYHOVUJE 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
                  
                                          - VYHOVUJE 







Satelit 1:                                                          Korunové kolo 2: 
Volba materiálu dle [14]:  16526.9    
Zuby:      cementované, kalené, broušené       
Kontrola z hlediska únavy v dotyku: 
KH = KA.KHβ.KHα.KHV  = 2,13      
                     
               
                        – VYHOVUJE 
Kontrola na dotyk při jednorázovém působení největšího zatížení: 
                   KAS = 1,5(>KA) 
                         - VYHOVUJE 
 
Kontrola z hlediska únavy v ohybu: 
                          
                    - VYHOVUJE 
                   - VYHOVUJE 
Kontrola na ohyb při jednorázovém působení největšího zatížení: 
                                        - VYHOVUJE 
                                          - VYHOVUJE 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
  
 
 
  
 
